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Diplomová práce se zabývá uzavřeným cyklem plynové turbíny. První část se věnuje 
zjištění maxima teoretické a technicky proveditelné účinnosti pro cykly bez regenerace, s 
regenerací a regenerací s dělenou kompresí. Druhá část obsahuje optimalizaci regenerativního 
výměníku vzhledem k rychlosti proudění plynu v trubkách výměníku. Třetí část řesí 
hmotnostní a rozměrový návrh dvou typů výměníků, vypočítaných pomocí softwaru, pro 







Diploma thesis deals with the gas turbine closed cycle. The first part concerns the 
maximum of theoretical efficiency and practical excutable efficiency for the cycles without 
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The second part concerns the optimalization of the recuperator towards the speed of gas flow 
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Zájem o rychlé reaktory, které mohou podstatně více využít dostupné zásoby uranu se 
datuje od začátku jaderné éry. Jelikož jejich vývoj byl pomalejší, než vývoj tepelných 
reaktorů, tak nedosáhly širokého komerčního využití, což se začíná měnit s jejich rozvojem. 
Rychlé reaktory používají k chlazení tekutých kovů (zejména sodíku) a výstupní teplota 
těchto kovů z reaktoru se neustále zvyšuje s vývojem reaktorů. Snaha o zvyšování teploty 
chladiva na výstupu z reaktoru vede k myšlence nahradit stávající Rankine Clausiův cyklus 
uzavřeným Braytnovým cyklem. Braytnův uzavřený cyklus může také být použít u některých 
nových typů reaktorů IV. generace. 
U Braytnova cyklu nedochází ke změně fáze média a tím k problémům se změnou fáze 
spojených. Braytnův uzavřený cyklus neobsahuje proti R-C cyklu napájecí čerpadla, 
odplynování vody a chemickou úpravu vody. Tyto zjednodušení oběhu by mohly zajistit 
větší spolehlivost cyklu, což je v jaderné energetice velice důležité. Výstupní teploty 
chladícího média z výše uvedených typů reaktorů jsou vysoké a není zatím technologicky 
zvládnutý R-C cyklus pro takto vysoké teploty. 
Braytonův uzavřený cyklus ve spojení s reaktory GFR a LFR může být proveden jako 
přímý, což znamená, že se jedná o jednookruhovou jadernou elektrárnu. Toto provedení lze 
uskutečnit, protože chladícím médiem reaktoru je plyn, který může přímo sloužit k pohonu 
plynové turbíny. Jednookruhové provedení velice zjednodušuje jaderné zařízení a zvyšuje 
účinnost jaderného zařízení.  
 Jako další účelné použití Braytnova uzavřeného cyklu se ukazuje u reaktoru PBMR 
chlazeného héliem. Toto jaderná zařízení je jednookruhové a je v tomto období začínáno 
s výstavbou komerčního PBMR reaktoru v Jihoafrické republice. 
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2. Pracovní oběh obecně 
Názvem plynová turbína se označuje lopatkové soustrojí, tvořené nejméně 
kompresorem, ohřívákem (pro otevřený cyklus spalovací komorou), plynovou turbínou 
s příslušenstvím a pomocným zřízením. Výkon na hřídeli je získán expanzí plynu (spalin) 
v turbíně. Část výkonu z turbíny je použita k pohonu kompresoru, který stlačuje médium. 
Tento cyklus se také nazývá Braytonův cyklu.  
 
Užitečná práce Braytonova oběhu:  = ř	é + 		é =  +  [/] 
 
Měrné teplo do oběhu přivedené: ř	é = .  −  [/] 
 
kde cp-měrná tepelná kapacita plynu za konstantního tlaku [J/kg.K] 
 T2-teplota v bodě 2 [K] 
T3- teplota v bodě 3 [K] 
 
Měrné teplo z oběhu odvedené: 		éé = .  −   [!/] 
 
kde T1- teplota v bodě 1 [K] 
 T4- teplota v bodě 4 [K] 
 
Práce turbíny:  = .  −  [/] 
 
Práce kompresoru:  = .  −   [/] 
 
Účinnost oběhu: 
účinnost Braytnova oběhu je funkcí teploty T3 
η" = # 
 
 
Obr. 2.1 Znázornění zvýšení teploty pracovního plynu před turbínou T3 na teplotu T3' 
zdroj: http://oei.fme.vutbr.cz/jskorpik 
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Účinnost lze vyjádři pomocí výkonů: 
 
η" = $%&'ř	é = $ − $&'ř	é  [−] 
 
kde Pel-elektrický výkon [W] 
 PT-výkon turbíny [W] 
 PK-výkon kompresoru [W] 
 Qpřivedené-přivedený výkon ve formě tepla [W] 
 
Vyjádření účinnosti pomocí teplot: 
 
η" =  −  −  −   −   [−] 
Podmínka chodu turbíny: 




ε = ++  [−] 
kde p1-tlak v bodě 1 [Pa] 
 p2-tlak v bodě 2 [Pa] 
 
Teplotní poměr: 
τ =   [−] 
 
Otevřený pracovní cyklus 
Oběh, při němž se pracovní látka nasává přes filtry z atmosféry. Teplo se do otevřeného 
oběhu přivádí spalováním paliva v proudu stlačeného vzduchu. Část tepla se využije při 
expanzi na turbíně a zbytek tepla je zpět vypuštěn do atmosféry. Při použití regenerace se 
část zbytkového tepla využije pro předehřev nasávaného vzduchu z atmosféry. 
 
Obr. 2.2 Základní schéma otevřeného Braytonova cyklu a znázornění v T-s diagramu 
F-filtr, G-generátor, K-kompresor, T-turbína, VCH-chladící výměník, VT-spalovací komora 
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Uzavřený pracovní cyklus 
Je charakterizován tím, že nenastává výměna pracovní látky s okolím. Proto přívod a odvod 
tepla z a do pracovní látky musí být zajištěn přes přestupní plochu odříváku resp. Chladiče. 
 
Obr. 2.3 Základní schéma uzavřeného Braytnova cyklu a znázornění v T-s diagramu 
G-generátor, K-kompresor, T-turbína, VCH-chladící výměník, VT-ohřívák 
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3. Dosažitelné teoretické a technicky proveditelné účinnosti [1] 
Technicky proveditelná účinnost je stanovena pro tři různé typy zapojení plynové turbíny. 
Jedná se o nejjednodušší oběh bez regenerace, dále pak oběh s regenerací a jako další 
varianta byl vybrán oběh s regenerací a s dělenou kompresí. Teoretická účinnost (η, = 1,
η, = 1) je pro názornost uvedena jen u cyklu s regenerací a s dělenou kompresí. Jelikož je 
jako médium použito hélia, tak je možné zjednodušit výpočty a považovat plyn za ideální, 
tím pádem bude chyba minimální, protože dvouatomové plyny se chovají téměř jako ideální. 
Toto zjednodušení znamená předpoklad, že pracovní látka je ideální plyn s konstantnímy 
hodnotami κ a cp v celém oběhu. Dále jsou zanedbány tlakové ztráty mezi komponenty, 
protože jejich vliv je zahrnut v izoentropiské účinnosti kompresoru a turbíny. Celková 
termická účinnost oběhu je vnitřní, protože nejsou zahrnuty mechanické účinnosti rotorových 
soustav, hydraulické ztráty v oběhu a elektrická účinnost generátoru. 
 
3.1. Zvolení parametrů pro následující oběhy 
Volené parametry pro následující výpočty účinnosti jsou teplota plynu před turbínou (bod 3), 
teplota plynu po vychlazení za chladícím výměníkem (bod 1) a zvolený plyn. 
 
Teplota plynu před turbínou T3: 
 Je to teplota plynu před turbínou T3, nebo-li teplota za ohřívákem. Tuto teplotu 
ovlivňuje teplota média ve výměníku VT. Při napojení uzavřeného oběhu plynové turbiny na 
rychlý reaktor chlazený sodíkem bude dosahovat teplota plynu za výměníkem VT hodnoty 
kolem t3=800°C [3]. S touto teplotou bude dále počítáno ke stanovení účinností. 
 
Teplota plynu po vychlazení za výměníkem VCH T1: 
 Výměník VCH bude voda-plyn. Voda bude použita jako chladící médium. 
V závislosti na ročním období teplota této vody bude proměnná, a tím se bude měnit účinnost 
cyklu v průběhu roku. V diplomové práci je volena po konzultaci s vedoucím práce teplota 
plynu za výměníkem t1=45°C a je brána jako konstantní. 
 
Druh plynu: 
 Jako pracovní látka v uzavřeném oběhu bylo zvoleno hélium pro jeho dobré tepelně 
transportní a vysokou hodnotu měrné tepelné kapacity cp. Hélium je chemicky inertní plyn a 
při ozáření se nestává radioaktivní. Tyto vlastnosti ho předurčují hlavně pro užití u PBMR 
reaktorů, kde je hélium použito jako chladící médium reaktoru a zároveň jako expandující 
plyn na turbíně. Hélium je dvouatomový plyn, který se chová téměř jako ideální. Dále bude 
počítáno s héliem a to jako ideálním plynem. Vybrané fyzikální vlastnosti hélia jsou v tab. 
3.1. 
Izoentropická účinnost kompresoru a turbíny: 
 Po konzultaci s vedoucím práce byla stanovena termodynamická účinnost turbíny 87 
% a NT a VT kompresoru na 88 %. 
Fyzikální vlastnost Hodnota Jednotka 
Měrná tepl. kapacita při 
stálém tlaku cp 
cp =5,204 [J/kg.K] 
Měrná tepl. kapacita při 
stálém objemu cv 
cv =3,12 [J/kg.K] 
Izoentropiský 
exponent  κ 
κ=1,667949 [-] 
Tab. 3.1 Vybrané fyzikální vlastnosti pro hélium jako ideální plyn 
VUT BRNO, FSI – EÚ 





Na schématu obr. 3.1 je vid
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Kompresní práce se rovná 
 
 ≡ ∆1 =     =  2+  + κ3  κ⁄  15 η,6 =  ε7  1 η,   [/]⁄  
 
kde ∆ik- změna měrné entalpie na kompresoru [J.kg-1] 
 cp- měrná tepelná kapacita při stálém tlaku [J.kg-1.K-1] 
 T2- teplota v bodě 2 [K] 
 T1- teplota v bodě 1 [K] 
 κ- izoentropický exponent [-] 
pro ideální plyn platí 
 
κ =   [−] 
 
 ηKiz- izoentropická účinnost kompresoru [-] 
  
Expanzní práce: 
  / ∆1 =  −  =  1 − ε37 η,6   [/] 
 
kde ∆iT- změna měrné entalpie na turbíny [J.kg-1] 
 η, - izoentropická účinnost turbíny [-] 
 m- se rovná vztahu 8 = κ − 1
κ
  [−] 
 
Přivedené teplo: 
 , =  −  = [ −   −  −  ] =  9  ⁄ − 1 − ε7 − 1: η,6=  9τ − 1 − ε7 − 1: η,6   [/] 
 
Užitečná práce oběhu: 
  =  −  =  2η, τ 1 − ε37 − ε7 − 1 η,6 5  [/] 
 
kde τ- poměr teplot 
  
τ =     [−] 
 
Termická účinnost je poměr užitečné práce a přivedeného tepla 
 
η" = , = η,η, τ − ε7ε72τ − 1η, ε7 − 1⁄ − 15  [−] 
 
kde τ- poměr teplot   ⁄   
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Z této rovnice vyplývá, že pro ε=1 je  = 0 a to znamená, že i η" = 0.  Pokud dáme do 
závislosti η" = fε , pak dostaneme tab. 3.2 a závislost této tabulky vynesenou do grafu na 
obr 3.3. 
 
ε [-] , [J]  [J] η"[-] 
1 3929 0 0,00 
1,5 3594 401 0,11 
2 3320 582 0,18 
2,5 3085 666 0,22 
3 2877 698 0,24 
3,5 2689 699 0,26 
4 2517 681 0,27 
4,5 2356 651 0,28 
5 2207 612 0,28 
5,5 2066 568 0,27 
6 1932 519 0,27 
6,5 1805 468 0,26 
7 1684 415 0,25 
7,5 1567 360 0,23 
8 1456 304 0,21 
8,5 1348 248 0,18 
9 1244 191 0,15 
9,5 1144 135 0,12 





Obr. 3.3 Závislost termické účinnosti oběhu na tlakovém poměru 
 
Z obr. 3.3 je vidět, že největší teoretické účinnosti u jednoduchého uzavřeného oběhu 













Tab. 3.2 Závislost termické účinnosti na poměrném stlačení 
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jednoduchý oběh dosahuje pro dané teploty a izoentropické účinnosti kompresoru a turbíny 
teoretické účinnosti pouze 28 %, a to není vysoké číslo. 
 Kromě teoretické účinnosti se pro praktické posouzení uvažuje i ne o moc méně 
důležitý měrný výkon $′ . Jelikož výkon  
 
$ =  ∙ 8>  [ ∙ 3 ∙  ∙ ?3 / *]> , 
 
kde 8> - hmotnostní průtok [kg.s-1] 
 
tak měrný výkon, který odpovídá jednotkovému hmotnostnímu průtoku 1 kg.?3  
proudícího plynu se rovná 
 $@[*  ?3 ⁄ ] / [ 3 ]. 
 
Měrný výkon v závislosti na poměrném stlačení lze vidět v tab. 3.1 a následně 
vytvořený graf je na obr. 3.2. 
 
 
Obr. 3.4  Závislost měrného výkonu oběhu na tlakovém poměru 
 
3.3. Základní prostředky pro zdokonalení uzavřeného oběhu 
Jak lze vidět z předešlé kapitoly, tak účinnost při jednoduchém oběhu je poměrně nízká. 
Je to způsobeno tím, že ideální rovnotlaký (Jouleův-Braztonův) oběh s izoentropickou 
expanzí a izoentropickou kompresí má účinnost nezávislou na přivedeném množství tepla. 
Účinnost je dána vztahem 
 
η" = 1  ε37 = 1   ⁄  [−] 
 
a tato účinnost musí být menší, než účinnost Carnotova cyklu. Carnotův cyklus je 
znázorněn na obr. 3.5 body 1C-2C-3C-4C. Účinnost Carnotova cyklu je vyjádřena vztahem 
 
η"A = 1 −   [−]⁄  
kde  > , aby oběh vykonával práci. K této účinnosti Carnotova oběhu by se 
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znamená, že izoentropy by se musely nahradit izotermami. V diagramu obr. 3.5 by tento oběh 
procházel body 1E-2E-3E-4E. Tento oběh se nazývá Ericssonův. Ericssonův oběh pracuje při 
stejném poměru teplot  ⁄ , a tedy stačí při stejné účinnosti menší tlakové poměry než 
u Carnotova cyklu. Problém je, že u reálných strojů nelze realizovat dokonalou regeneraci a 
už vůbec ne izotermickou kompresi nebo expanzi. Cílem je se přiblížit izotermické expanzi a 
kompresi, ale je to vždy za cenu složitějšího, a tím i dražšího oběhu. Tento prosces přiblížení 
se označuje jako karnotizace, protože je snaha se  přiblížit k Ericssonovu a tím pádem i ke 
Carnotovu cyklu.    
 
Obr. 3.5 Ideální oběh rovnotlaký Jouleův-Braytonův (1B až 4B) a Ericssonův (1E až 4E) v porovnání s oběhem 
Carnotovým (1C až 4C) 
 
3.3.1. Uzavřený oběh s regenerací 
Tento oběh vzniká z jednoduchého uzavřeného oběhu zavedením regeneračního 
výměníku. Ten zastává funkci odběru tepla z plynu za turbínou (na obr. 3.7 mezi body 4-4’) a 
toto teplo předává plynu za kompresorem (na obr. 3.7 mezi body 1-2’). Tím pádem tento 
výměník sníží přívod tepla do oběhu, a tím se zvýší účinnost cyklu. Teplo, které musíme 
přivést do tohoto cyklu s výměníkem je znázorněno na obr. 3.7 mezi body 2’-3.  
 Jelikož výměník není možné vyrobit o nekonečně velkých rozměrech, ptroto musí 
vždy nastat situace, že teplota ′ <    < ′. Za konstantní měrné tepelné kapacity 
plynu lze z obr. 3.7 zjistit stupeň regenerace, který se rovná podílu rozdílu teplot na 
studenější straně výměníku (′ − ) a teplot, které by byly u nekonečně velkého výměníku 
( − ). Takže se dostane vztah 
 DEF = @ −  ⁄ −  = 1 −  − G −  = 1 − Δ −    [−] 
kde T’2- teplota v bodě 2’ [K]. 
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Tato účinnost regenerace je ovlivn
zanedbá tlaková ztráta výměníku, to znamená
přívodu tepla, přívod tepla se vyjád
 , =   
Je-li tato rovnice dosazena
teoretickou účinnost oběhu s regenera
D" =
D






Schéma plynové turbíny s regenerací 
ční výměník, T-turbína, VCH-chladící výměník, VT
Oběh s regenerací v T-s diagramu 
 
ěna velikostí a hmotností výměníku. Pokud 
, že se účinnost zvýší úměrn
ří takto 
@ = 2    DEF  5  /
 
 do rovnice vyjadřující účinnost, vznikne
čním výměníkem 
, · I1  ε37  ε
7  1
D,
 ε7  1D, K  DEF · I1  1  ε
37 · D,
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1 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 
1,5 0,11 0,14 0,19 0,28 0,31 0,39 0,54 
2 0,18 0,21 0,26 0,34 0,36 0,41 0,49 
2,5 0,22 0,25 0,29 0,35 0,36 0,40 0,44 
3 0,24 0,27 0,30 0,34 0,35 0,37 0,40 
3,5 0,26 0,28 0,30 0,33 0,33 0,35 0,36 
4 0,27 0,28 0,30 0,31 0,31 0,32 0,33 
4,5 0,28 0,28 0,28 0,29 0,29 0,29 0,29 
5 0,28 0,27 0,27 0,27 0,27 0,26 0,26 
5,5 0,27 0,26 0,25 0,24 0,24 0,24 0,23 
6 0,27 0,25 0,23 0,22 0,22 0,21 0,21 
6,5 0,26 0,23 0,21 0,20 0,19 0,19 0,18 
7 0,25 0,22 0,19 0,17 0,17 0,16 0,16 
7,5 0,23 0,19 0,17 0,15 0,14 0,14 0,13 
8 0,21 0,17 0,14 0,12 0,12 0,11 0,11 
8,5 0,18 0,14 0,12 0,10 0,10 0,09 0,09 
9 0,15 0,12 0,09 0,08 0,08 0,07 0,07 
9,5 0,12 0,08 0,07 0,05 0,05 0,05 0,05 
10 0,07 0,05 0,04 0,03 0,03 0,03 0,03 
 
Tab. 3.3 Závislost termické účinnosti na tlakovém poměru pro různé druhy regenerace pro oběh s regenerací 
 
Pokud DEF = 1 tak se výraz zjednoduší na tvar: 
 D"LEFM = 1 − ε7D, ∙ D, ∙ I   [−] 
 
Z této funkce lze vidět, že účinnost je závislá na ε7 a nabývá maximální hodnoty pro 
ε=1. Toto platí jenom pro ideální stav ηreg=1, pro který by musel být regenerativní výměník 
o nekonečně velkých rozměrech. Jako reálné bude ηreg maximálně 0,9 a to jen případě, že se 
bude jednat o malé výkony.  U předcházejícího oběhu bez regenerace (ηreg =0) byla termická 
účinnost pro poměrné stlačení ε=1 účinnost ηt=0 pro ε=1. Celý průběh účinností v závislosti 
na poměrném stlačení ε a různém stupni regenerace ηreg  nám zobrazuje obr. 3.8. 
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Obr. 3.8 Závislost termické účinnosti ηt na poměrném stlačení ε a na stupni regenerace ηreg 
 
Jak jde vidět na obr. 3.8, tak největší termické účinnosti je dosaženo při nízkých 
poměrných stlačeních  při stupni regenerace ηreg=1, což je jak již  bylo řečeno nereálné. Pro 
oběh s regenerací budou zajímavá poměrná stlačení okolo ε=2 pro stupeň regenerace ηreg=0,9 
a poměrné stlačení ε=2,5 pro stupeň regenerace  ηreg=0,8. Při těchto nižších poměrných 
stlačeních ε, je výhodou, že nebude docházet k tak velkým tlakům, což zmenší tloušťky stěn. 
Nevýhodou je, že plyn má menší hustotu a potrubí musí mít větší rozměr. 
Pro vyjádření relativního zvýšení účinnosti oběhu s regenerací a oběhu bez regenerace 
se použije rovnice  
D" =
D, ∙ I1  ε37  ε7  1D,
I  91  DEF: J1 + ε7  1D, K  DEF ∙ I1  1  ε37 ∙ D, 
  [−] 
a rovnice 
η" = , = η,η, τ − ε7ε72τ − 1η, ε7 − 1⁄ − 15  [−]. 
 
 Z těchto rovnic se získá relativní vyjádření účinnosti, které má tvar 
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Po dosazení do rovnice pro různé poměrné stlačení ε a různé stupně regenerace ηreg se 
vypočítají hodnoty, které jsou uvedeny v tab. 3.4 a po následném vynesení hodnot do grafu se 
dostane obr. 3.9. 
 
Poměrné 
stlačení             
       ε       









































ηreg=1/ηreg=0      
[-] 
1 0 0 0 0 0 0 
1,5 1,25 1,66 2,48 2,75 3,52 4,88 
2 1,19 1,47 1,93 2,05 2,36 2,79 
2,5 1,15 1,34 1,62 1,69 1,85 2,04 
3 1,11 1,24 1,42 1,46 1,55 1,64 
3,5 1,07 1,16 1,26 1,29 1,34 1,39 
4 1,04 1,09 1,14 1,16 1,18 1,20 
4,5 1,01 1,03 1,04 1,05 1,05 1,06 
5 0,99 0,97 0,96 0,96 0,95 0,95 
5,5 0,96 0,92 0,88 0,88 0,86 0,85 
6 0,93 0,87 0,82 0,81 0,79 0,77 
6,5 0,90 0,82 0,75 0,74 0,72 0,70 
7 0,87 0,78 0,70 0,68 0,66 0,63 
7,5 0,84 0,73 0,64 0,63 0,60 0,58 
8 0,82 0,69 0,59 0,58 0,55 0,52 
8,5 0,78 0,65 0,55 0,53 0,50 0,48 
9 0,75 0,60 0,50 0,49 0,46 0,43 
9,5 0,72 0,56 0,46 0,45 0,42 0,39 
10 0,69 0,52 0,42 0,41 0,38 0,35 
 
Tab. 3.4 Relativní zvýšení termické účinnosti oběhu použitím regenerace v závislosti na poměrném stlačení ε a 
stupni regenerace ηreg 
   
Z tohoto výrazu je patrno, že přidání regenerace do oběhu má pozitivní účinek na termickou 
účinnost ηt. Se zvyšujícím se poměrným stlačením se tento pozitivní účinek snižuje.  
Na obr. 3.9 je vidět, jak velké poměrné navýšení  termické účinnosti ηt regenerace znamená. 
Na tomto obrázku je zřejmé, že regenerace má mnohem větší význam pro malé poměrné 
stlačení. U oběhu se stupněm regenerace ηreg=0,9, který dosahuje maximální účinnosti při 
poměrném stlačení ε=2 je poměrné navýšení účinnosti kolem hodnoty 1,8. U stupně 
regenerace ηreg=0,8, který dosahuje maximální účinnosti pro poměrné stlačení ε=2,5 je 
poměrné navýšení účinnosti kolem hodnoty 1,5. Další výhodou regenerace je dosažení 
maxima termické účinnosti do oblasti nižších tlakových poměrů ε a tím pádem nebude 
docházet k tak velkým tlakovým rozdílům v oběhu, což se projeví na úspoře materiálu 
v podobě použití tenčích trubek porubí, tenčí tlakové nádoby výměníků a trubek uvnitř 
výměníku. 
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Obr. 3.9 Relativní zvýšení termické účinnosti ηt oběhu použitím regenerace v závislosti na poměrném stlačení  ε 
a stupni regenerace ηreg 
 
 
3.3.2. Uzavřený oběh s regenerací a dělenou kompresí 
Tento oběh se liší od předchozího tím, že se do oběhu přidal jeden kompresor a mezi 
kompresory se umístil mezichladič. Dělená komprese nám zajistí, že se skutečný oběh 
přiblíží izotermickému. V praxi se používají dva stupně komprese s použitím mezichladiče, 
jak je možno vidět na obr. 3.10. Mezichladič se zavádí, protože plyn, který se zkomprimuje 
v nízkotlaké části kompresoru K1  (1N-2N) má teplotu 2N . Plyn se dále ochladí na teplotu TV1, 
která se přibližně rovná teplotě TN1. Potom se plyn opět stlačí ve vysokotlakém kompresoru 
K2 (1V-2V) a dosáhne tlaku pV2. Pokud se zanedbají tlakové ztráty, tak pro poměrné stlačení 
platí 
 
ε = +U+ V =
+V+ V ∙
+U+ U = ε
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kde  +U- tlak v bodě 2V (tlak na výstupu z vysokotlaké části kompresoru) [Pa] 
 + V- tlak v bodě 1N (tlak na stupu do  nízkotlaké části kompresoru) [Pa] 
 +V- tlak v bodě 2N (tlak na výstupu z nízkotlaké části kompresoru) [Pa] 
 + U- tlak v bodě 1V (tlak na stupu do  vysokotlaké části kompresoru) [Pa] 
 εV- poměrné stlačení nízkotlaké části kompresoru [-] 
 εU - poměrné stlačení vysokotlaké části kompresoru [-]. 
 
Z T-s diagramu na obr. 3.11 lze přímo vidět, že zařazením mezichladiče se zmenší kompresní 
práce aKe a to znamená, že se zvýší užitečná práce ae. Dalším problémem je zjistit, jak velké 
stlačení použít v nízkotlakém stupni εV a jak velké stlačení použít u vysokotlakého stupně 
εU , tak aby kompresní práce 
  =   ∙  V [εV7 − 1] η,V +6  ∙  U [εV εV⁄ 7 − 1] η,U6   [/] 
 
kde η,U- izoentropická činnost vysokotlaké části kompresoru [-]   
 η,V- izoentropická činnost nízkotlaké části kompresoru [-] 
 
byla minimální. Pokud se tento výraz derivuje podle εV a při konstantních ostatních 
veličinách tak se dostane optimální rozdělení tlakového poměru 
 
εV = 2 U  V⁄ 9η,V η,U6 :5W,X7 ∙ ε ⁄   [−]. 
 
 
Obr. 3.10 Schéma plynové turbíny v uzavřeném cyklu s regenerací a s dělenou kompresí 
G-generátor, K1-nízkotlaká část kompresoru, K2-vysokotlaká část kompresoru, T-turbína, MCH-mezichladič, 
VCH-chladící výměník, VT-ohřívák 
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Obr. 3.11 Uzavřený oběh plynové turbíny
Pro zjednodušení budeme předpokládat, že 
určení nelepšího poměru nízkotlaké a vysokotlaké 
 
 
Při použití tohoto vztahu je užiteč
 
 = η, · τ 
 






I  91  DEF:
Po dosazení do této rovnice je získáno 
uvedeny v tab. 3.5. Z hodnot v této tabulce
 
Jak jde vidět z tab. 3.5 a obr 3.12,
termická účinnost maxima při stupni regenerace 
stlačení  ε = 2,25. Při stupni regenerace 
Z obr. 3.12 lze také vidět, že použití d
maxima účinností a to způsobí vě





 s regenerací a dělenou kompresí v T-s diagramu
  U =  V a η,V = η,U ≡ η,  
části kompresoru přejde na vztah
εV = εU = ε ⁄   . 
ná práce oběhu 
1  ε37  92ε7 ⁄  1: η,  /6 . 
ěrem užitečné práce ae a přivedeného tepla 
 · τ 1  ε37  92ε7 ⁄  1: η,6
J1  ε7 ⁄  1D, K  DEF · I1  1  ε
37
η" v závislosti na ε a dostanou se hodnoty, které j
 je dále vytvořen obr. 3.12. 
 tak přidáním dělené komprese do ob
ηEF  0,9 kolem 44 % a to p
ηEF  0,8 dosahuje termická účinnost asi 38 
ělené komprese v kombinaci s regenerací zaobluje 
tší rozsah poměrného stlačení, při téměř té s
h s dělenou kompresí a s regenerací se bude pohybovat 
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v oblasti od poměrného stlačení ε = 2 až ε=2,5 pro stupeň regenerace  ηEF = 0,9. Pro stupeň 





















ηreg=0,5    

























1 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 
1,5 0,11 0,14 0,18 0,28 0,31 0,40 0,56 
2 0,17 0,21 0,26 0,35 0,37 0,43 0,52 
2,5 0,21 0,24 0,29 0,37 0,39 0,43 0,49 
3 0,23 0,27 0,31 0,37 0,39 0,42 0,46 
3,5 0,25 0,28 0,32 0,37 0,38 0,41 0,44 
4 0,26 0,29 0,32 0,36 0,37 0,40 0,42 
4,5 0,27 0,30 0,32 0,36 0,36 0,38 0,40 
5 0,28 0,30 0,32 0,35 0,35 0,37 0,38 
5,5 0,28 0,30 0,32 0,34 0,34 0,35 0,36 
6 0,28 0,30 0,31 0,33 0,33 0,34 0,35 
6,5 0,28 0,29 0,30 0,32 0,32 0,33 0,33 
7 0,28 0,29 0,30 0,31 0,31 0,31 0,32 
7,5 0,28 0,28 0,29 0,30 0,30 0,30 0,30 
8 0,28 0,28 0,28 0,29 0,29 0,29 0,29 
8,5 0,27 0,27 0,28 0,28 0,28 0,28 0,28 
9 0,27 0,27 0,27 0,27 0,27 0,27 0,27 
9,5 0,26 0,26 0,26 0,26 0,26 0,26 0,26 
10 0,26 0,26 0,25 0,25 0,25 0,25 0,25 
 
Tab. 3.5 Závislost termické účinnosti na tlakovém poměru pro různé druhy regenerace pro oběh s regenerací a 
dělenou kompresí 
 
Teoretická účinnost cyklu s regenerací a dělenou kompresí: 
U teoretické účinnosti se předpokládá, že turbína i kompresor dosahuje 100 % 
izoetropické účinnosti. Tento stav je v praxi nedosažitelný, protože na každém lopatkovém 
stroji dochází ke ztrátám. Dále je u teoretické účinnosti zanedbáno tlakových ztrát v potrubí a 
tlakových ztrát vzniklých v tepelných výměnících.  
Z obr 3.13 je zřejmé, že teoretická účinnost dosahuje hodnot pro stupeň regenerace 
ηreg=0,8 okolo 52 %. Pro stupeň regenerace ηreg=0,9 je teoretická účinnost okolo 55 %. 
Srovnání teoretické účinnosti a prakticky proveditelné účinnosti při stupni regenerace 
ηreg=0,8 dosahuje rozdílu 14 %. Při stupni regenerace ηreg=0,9 je tento rozdíl 11 %. 
 
Teoretická účinnost předpokládá ideální děje bez ztrát, které jsou ve skutečnosti 
nedosažitelné. Pro porovnání uzavřeného Braytonova cyklu s ostatními cykly lépe poslouží 
technicky proveditelná účinnost, která se mnohem více přibližuje k reálně dosažitelným 
hodnotám účinností.  
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Obr. 3.12 Závislost termické účinnosti ηt na poměrném stlačení ε a na stupni regenerace ηreg    pro oběh 
s regenerací a s dělenou kompresí  
 
 
Obr. 3.13 Závislost teoretické účinnosti ηt na poměrném stlačení ε a na stupni regenerace ηreg pro oběh 
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4. Optimalizace regenerativního výměníku 
Druhá část výpočtu se zabývá optimalizací regenerativního výměníku. Je to 
optimalizace průměru trubek výměníku, přestupu tepla k a velikosti tlakové ztráty ∆pz. Jako 
typ výměníku byl zvolen protiproudý výměník typu trubka v trubce. Schéma výměníku 
trubka v trubce a průběhy teplot protiproudého výměníku lze vidět na obr. 4.1. 
 
 
Obr. 4.1 Průběh teplot u protiproudého výměníku a schéma protiporudého výměníku 
   
4.1. Zvolení parametrů pro optimalizaci 
Pro optimalizaci výměníku byl zvolen oběh s regenerací a s dělenou kompresí. Dále je 
nutné zvolit parametry, jako poměrné stlačení oběhu ε, teplotu hélia za výměníkem VT t3, 
teplotu za výměníkem VCH t1, tlak před kompresí p1, tlak po kompresi p2, stupeň regenerace 
ηreg, hmotnostní průtok 8>  a výpočtovou plochu na metr délky. 
  
Poměrné stlačení oběhu ε: 
Z předchozí části výpočtu bylo zjištěno, že nejvyšší účinnost pro ηreg=0,9 je dosažena 
kolem poměrného stlačení ε=2,5.  
 
Stupeň regenerace ηreg: 
Stupeň regenerace byl zvolen ηreg=0,9. U praktického oběhu se bude hodnota stupně 
regenerace ηreg pohybovat mezi hodnotami 0,8 a 0,9. I proto bylo zvoleno poměrné stlačení 
ε=2,5, protože tato hodnota je krajní jak pro ηreg=0,8 tak ηreg=0,9. V této optimalizaci 
slouží stupeň regenerace pouze k získání středních teplot v regenerativním výměníku a tím i 
VUT BRNO, FSI – EÚ  RADIM KOVÁŘ 
DIPLOMOVÁ PRÁCE 2008  UZAVŘENÝ OBĚH PLYN. TURBÍNY 
 
   
 
- 28 -
fyzikální vlastnosti hélia při dané střední teplotě. Dále slouží stupeň regenerace ηreg k určení 
poměrného stlačení, tak aby byla dosažena maximální účinnost. 
 
Teplota hélia za výměníkem VT t3: 
Teplota hélia za výměníkem VT t3  je stejně jako v předešlé kapitole t3=800°C. 
 
Teplota hélia za výměníkem VCH t1: 
Teplota hélia za výměníkem VCH t1  je stejně jako v předcházející kapitole t1=45°C. 
 
Tlak před kompresí p1: 
Podle [3] je tlak před kompresí p1 volen p1=3Mpa. 
  
Tlak za kompresí p2: 
Protože p1=3Mpa a poměrné stlačení oběhu ε=2,5, musí být tlak za kompresorem 
p2=7,5Mpa. 
 
Hmotnostní průtok 8> : 
Částečnou optimalizací bylo zjištěno, že hmotnostní průtok 8>  lze při určité velikosti 
regenerativního výměníku volit jen do určité hodnoty. Jinak dochází k nárůstům tlakovým 
ztrát vlivem velkých rychlostí plynu a muselo by být použito modulárních výměníků 
zapojených paralelně vedle sebe. Proto byl zvolen 8> =158,9 kg/s.  
 
Výpočtová plocha na metr délky SV: 
Výpočtová plocha byla volena proto, aby byla při optimalizaci zachována plocha přestupu 
tepla. Aby při optimalizaci nevycházely moc velké průtokové rychlosti, byla výpočtová 
plocha volena Sv=800 m2. 
Jelikož ze zadaných veličin jsou známy v T-s diagramu jen body 1 a 3, tak bude nutné 
dopočítat teploty v bodech 2V, 2’, 4 a 4‘. Teploty byly vypočteny pomocí software. 
 
Teplota v bodě 4: t4=510,2°C 
 
Teplota v bodě 4’: t4‘=243,3°C 
 
Teplota v bodě 2V: \U=213,6°C 
 
Teplota v bodě 2‘: t2’=480,5°C 
 
Z těchto bodů oběhu je možné sestrojit T-s diagram pro náš daný oběh. T-s diagram pro daný 
oběh znázorňuje obr. 4.3. 
 
4.1. Tepelný výpočet regenerativního výměníku 
Jelikož fyzikální vlastnosti látek jsou závislé na teplotě a tlaku, tak je nutné vypočítat střední 
teploty pro studenou a teplou stranu výměníku a z těchto teplot získat fyzikální vlastnosti 
hélia, a to jak pro teplejší tak pro studenější stranu regenerativního výměníku. Fyzikální 
vlastnosti, které jsou potřeba k výpočtu regenerativního výměníku: 
• střední hustota  
• kinematická viskozita  
• dynamická viskozita   
• součinitel tepelné vodivosti 
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Výpočet střední teploty pro studenou stranu výměníku:  
]"řU,@ = @ + U2 = 480,5 + 213,62 = 347°d 
Výpočet střední teploty pro teplou stranu výměníku: ]"ř@, = @ + 2 = 443,3 + 510,22 = 477°d 
 
Tyto fyzikální veličiny pro zadaný tlak a teplotu lze zjistit pro helium použitím software 
na internetu [9]. Výsledky jsou v tab. 4.1 a 4.2. 
 Fyzikální veličina Hodnota Jednotky 








Dynamická viskozita 0,000031778 [Pa.s] 
Součinitel tepelné Vodivosti 0,2522 [W/mK] 
 









Tab. 4.2 Fyzikální vlastnosti hélia při tlaku p1  a teplotě Tstř4’,4 
 
   
Fyzikální veličina Hodnota Jednotky 








Dynamická viskozita 0,000030837 [Pa.s] 
Součinitel tepelné Vodivosti 0,2482 [W/mK] 
Optimalizační parametr je rychlost proudění plynu ve vnitřním prostoru trubek. Tato rychlost 
je měněna od rychlosti w=0 m/s až po rychlost w=900 m/s. Z rychlosti je potřeba určit další 
parametry k získání součinitele prostupu tepla k. 
 
4.1.1. Tepelný výpočet reg. výměníku pro plyn v tr. systému 
Pro stranu v trubkovém systému je zvolena část oběhu s vyšším tlakem. Hélium bude 
mít fyzikální vlastnosti za tlaku p2 a střední teplotě Tstr2V,2’(viz tab. 4.1). 
 
Rychlost proudění [6] 
 
Rychlost proudění v trubkách je definována jako  
e = 8>ρ ∙ f  [8/?] 
kde 8> -hmotnostní průtok hélia [kg/s] 
 ρ2-střední hustota helia uvnitř trubek [kg/m3] 
 S2-průtočná plocha uvnitř trubek [m2]. 
 
Jelikož se optimalizuje tlaková ztráta v závislosti na rychlosti proudění, pak právě rychlost 
proudění je volený parametr, který se mění. Z toho vyplývá vztah pro výpočet průtočné 
plochy. 
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Průtočná plocha [6] 
 
Pro výpočet průtočné plochy platí  
 




Pro výpočet průměru trubek platí 
 
g = 4 ∙ ff   [8] 
 
kde Sv-výpočtová plocha na metr délky [m2] 
 f = pi ∙ g ∙ h"  [8] 
 
kde nt-počet trubek [-]  
 





Počet trubek, lze vyjádřit z předcházejících vztahů 
 
h = 4 ∙ f
pi





Reynoldsovo číslo vyjadřuje poměr lokálních setrvačných sil a třecích sil v proudící kapalině, 
nebo plynu. Pro výpočet Reynoldsova čísla platí 
 
ij = e ∙ gkν  [– ] 
  
kde w2-rychlost plynu uvnitř trubek [m/s] 
 ν2-kinematická viskozita helia uvnitř trubek [m2/s] 
 dh2-hydraulický průměr [m] 
 
kde hydraulický průměr dh2 [6] 
 gk = 4fm  [8] 
 
kde O2-obvod smáčené plochy v trubkách [m] 
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Pro kruhové průřezy dh2=d2. 
Je-li Re≤2300, jde o laminární proudění a je-li Re≥2300, jde o turbulentní proudění. 
 
Nusseltovo číslo [6] 
 
Nusseltovo číslo vyjadřuje podobnost přenosu tepla konvekcí a vedením v mezní vrstvě 
tekutiny. Zvolení vztahu pro výpočet Nusseltova čísla je závislé na charakteru proudění 
v trubce (Re) a na druhu látky (helium). 
 
op = α ∙ gkλ  [−] 
 
kde α2- součinitel přestupu tepla uvnitř trubek [W/m2.K] 
 λ2-součinitel tepelné vodivosti pro helium uvnitř trubek [W/mK] 
 
Prandlovo číslo [6] 
 
Prandtlovo číslo vyjadřuje fyzikální podobnost tekutin při přenosu tepla. Pro výpočet platí 
vztah  
 
$q = ν =
 ∙ η
λ  [−] 
 
kde η2-dynamická viskozita pro helium v trubkách [Pa.s]. 
 
Přestup tepla v regenerativním výměníku (uvnitř trubek) 
 
Přestup tepla v regenerativním výměníku probíhá nucenou konvekcí a je vyjádřen rovnicí 
bezrozměrných podobnostních kritérií. 
 
Pro turbulentní proudění, kdy Re ≥104 platí vztah podle [5] 
 
op = 0,023 ∙ ijW,r ∙ $qW, [−] 
 
Součinitel přestupu tepla 
 
Součinitel přestupu tepla lze vyjádři ze vztahu pro výpočet Nusseltova čísla. 
 
op = α ∙ gkλ s α =
op ∙ λgk  [*/8 ∙ t] 
 
Součinitel přestupu tepla α2 se použije k výpočtu prostupu tepla k. Závislost Reynoldsova 
čísla Re2, Nusseltova čísla Nu2, Prandtlova čísla Pr2 a součinitele přestupu tepla α2 
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0 0 0 0 0 0,65 0 0 
20 19,22 0,096 2651 25002 0,65 66,80 175 
40 9,61 0,048 5301 25002 0,65 66,80 351 
60 6,41 0,032 7952 25002 0,65 66,80 526 
80 4,81 0,024 10603 25002 0,65 66,80 701 
100 3,84 0,019 13254 25002 0,65 66,80 876 
120 3,20 0,016 15904 25002 0,65 66,80 1052 
140 2,75 0,014 18555 25002 0,65 66,80 1227 
160 2,40 0,012 21206 25002 0,65 66,80 1402 
180 2,14 0,011 23856 25002 0,65 66,80 1577 
200 1,92 0,010 26507 25002 0,65 66,80 1753 
220 1,75 0,009 29158 25002 0,65 66,80 1928 
240 1,60 0,008 31808 25002 0,65 66,80 2103 
260 1,48 0,007 34459 25002 0,65 66,80 2279 
280 1,37 0,007 37110 25002 0,65 66,80 2454 
 
Tab. 4.3 Závislost Reynoldsova čísla Re2, Nusseltova čísla Nu2, Prandtlova čísla Pr2 a součinitele přestupu 
tepla α2 na rychlosti helia w2 uvnitř trubek 
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4.1.2. Pevnostní výpočet vnitřních trubek 
Tloušťka stěny trubek 
 
Tloušťka stěny trubek se vypočítá podle vztahu 
 
?u"E = + ∙ g2σ  +  [8] 
 
kde σ-dovolené namáhání podle (ČSN 69 0010 část 4.2) 
  voleno σ=75 Mpa (materiál 17 246) 
 ?"E ≥ ?u"E +  [8] 
 
kde c-součet přídavků k výpočtové tloušťce [m]. 
 














0,01 0,0045 0,015 
0,03 0,0056 0,036 
0,05 0,0066 0,057 
0,07 0,0077 0,078 
0,09 0,0088 0,099 
0,11 0,0098 0,120 
0,13 0,0109 0,141 
0,15 0,0119 0,162 
0,17 0,0130 0,183 
0,19 0,0140 0,204 
0,21 0,0151 0,225 
0,23 0,0162 0,246 
0,25 0,0172 0,267 
0,27 0,0183 0,288 
0,29 0,0193 0,309 
0,31 0,0204 0,330 
0,33 0,0214 0,351 
0,35 0,0225 0,372 
0,37 0,0236 0,394 
0,39 0,0246 0,415 
0,41 0,0257 0,436 
 
Tab. 4.4 Závislost tloušťky trubky str na průměru trubky d2 
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Obr. 4.3 Závislost tloušťky trubky str na průměru trubky d2 
 
4.1.3. Tepelný výpočet reg. výměníku pro plyn v mezitrubkovém 
prostoru 
Pro stranu v mezitrubkovém prostoru je zvolena část oběhu s nižším tlakem. Hélium 
bude mít fyzikální vlastnosti za tlaku p1 a střední teplotě Tstr4‘,4 (viz tab. 4.2). 
 
Vnitřní průměr pláště výměníku 
 
 




W,X  [8] 
 
kde D2-vnější průměr vnitřních trubek [m] 
 
Průtočná plocha [6] 
 
Pro výpočet průtočné plochy v mezitrubkovém prostoru platí  
 
f = pi ∙ g 
  h" ∙ w4  [8] 
 
kde d1-vnitřní průměr trubek výměníku. 
  
Rychlost proudění [6] 
 
Rychlost proudění v mezitrubkovém prostoru svazku trubek je definována jako  
 
e = 8>ρ ∙ f  [8/?] 
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Reynoldsovo číslo [6] 
 
Reynoldsovo číslo vyjadřuje poměr lokálních setrvačných sil a třecích sil v proudící kapalině, 
nebo plynu. Pro výpočet Reynoldsova čísla platí 
 
ij = e ∙ gk ν  [– ] 
  
kde w1-rychlost plynu v mezitrubkovém prostoru [m/s] 
 ν1-kinematická viskozita helia v mezitrubkovém prostoru [m2/s] 
 dh1-hydraulický průměr  mezitrubkového prostoru [m] 
 
kde hydraulický průměr dh1 [6] 
 gk = f m  [8] 
 
kde O1-obvod smáčené plochy v mezitrubkovém prostoru [m] 
 m = g + h" ∙ piw [8] 
 
kde D2-vnější průměr trubek [m] 
 d1-vnitřní průměr pláště výměníku [m].  
 
Obr. 4.4 Znázornění obvodu smáčené plochy v mezi trubkovém prostoru 
 
Obr. 4.5 Znázornění průtočné plochy v mezi trubkovém prostoru 
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Nusseltovo číslo [6] 
Nusseltovo číslo vyjadřuje podobnost přenosu tepla konvekcí a vedením v mezní vrstvě 
tekutiny. Zvolení vztahu pro výpočet Nusseltova čísla je závislé na charakteru prouění 
v trubce (Re) a na druhu látky (helium). 
 
op = α ∙ gk λ  [−] 
kde α1- součinitel přestupu tepla v mezi trubkovém prostoru [W/m2.K] 
 λ1-součinitel tepelné vodivosti pro helium v mezi trubkovém prostoru [W/mK] 
 
Prandlovo číslo [6] 
Prandtlovo číslo vyjadřuje fyzikální podobnost tekutin při přenosu tepla. Pro výpočet platí 
vztah  
$q = ν =
 ∙ η 
λ  [−] 
kde η1-dynamická viskozita pro helium v mezi trubkovém prostoru. 
 
Přestup tepla v regenerativním výměníku (mezi trubkový prostor) 
 
Přestup tepla v regenerativním výměníku probíhá nucenou konvekcí a je vyjádřen rovnicí 
bezrozměrných podobnostních kritérií. 
Pro turbulentní proudění, kdy Re ≥104 platí vztah podle [5] 
 
op = 0,023 ∙ ij W,r ∙ $q W, [−]. 
 
Součinitel přestupu tepla v mezi trubkovém prostoru 
Součinitel přestupu tepla lze vyjádři ze vztahu pro výpočet Nusseltova čísla. 
 
op = α ∙ gk λ s α =
op ∙ λ gk  [*/8 ∙ t] 
Součinitel přestupu tepla α1 se dále použije k výpočtu prostupu tepla k. Závislost 
Reynoldsova čísla Re1, Nusseltova čísla Nu1, Prandtlova čísla Pr1 a součinitele přestupu tepla 
α1 na rychlosti helia v mezitrubkovém prostoru w2 je v  tab. 4.5. Zobrazení obsahu tab. 4.5 je 
znázorněno na obr 4.6. 
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číslo v mezi 
trubkovém 
prostoru Re1  
[-] 
Prandtlovo 




















0 0 0 0 0 0,645 0 0 
11,993 90,756 10 0,405 22989 0,645 62,2 38 
8,645 47,154 20 0,209 22833 0,645 61,9 73 
7,193 32,643 28 0,143 22531 0,645 61,2 106 
6,345 25,404 36 0,109 22192 0,645 60,5 137 
5,779 21,074 44 0,089 21842 0,645 59,7 166 
5,371 18,200 51 0,076 21492 0,645 58,9 193 
5,060 16,156 57 0,066 21147 0,645 58,2 218 
4,816 14,631 63 0,059 20808 0,645 57,4 241 
4,618 13,453 68 0,053 20476 0,645 56,7 263 
4,454 12,518 73 0,049 20153 0,645 56,0 284 
4,317 11,758 78 0,045 19839 0,645 55,3 303 
4,200 11,131 83 0,042 19533 0,645 54,6 321 
4,100 10,606 87 0,040 19235 0,645 53,9 338 
4,013 10,161 91 0,037 18946 0,645 53,3 354 
 
Tab. 4.5 Závislost Reynoldsova čísla Re, Nusseltova čísla Nu, Prandtlova čísla Pr a součinitele přestupu tepla 
α1 na rychlosti helia w1 v mezi trubkovém prostoru 
 
 
4.1.4. Teplotní výpočet regenerativního výměníku [6] 
Součinitel prostupu tepla 
 
Probíhá-li přenos tepla z jednoho plynu do druhého přes překážku, tak se jedná o prostup 
tepla, který je definovaný součinitelem prostupu tepla k. 
Prostup tepla u výměníku trubka v trubce zahrnuje: 
 
• Přestup tepla z plynu v mezi trubkovém prostoru na vnější stěnu trubky 
• Vedení tepla trubkou z vnější na vnitřní stěnu trubky 
• Přestup tepla z vnitřní stěny trubky do plynu prostoru uvnitř trubek 
 
Součinitel přestupu tepla  trubkou se určí z rovnice [4]: 
 
 = 1y 1
α ∙
wgz + y
w2 ∙ λ ∙ ln wgz + y
1
α z
 [* 8 ∙ t⁄ ] 
 
kde λ-součinitel tepelné vodivosti materiálu trubek (voleno λ=40 W/m.K). 
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4.2. Hydraulický výpočet regenerativního výměníku [6] 
Pomocí hydraulického výpočtu lze zjistit tlakovou ztrátu v regenerativním výměníku. 
Při hydraulickém výpočtu se počítají ztráty jak v trubkovém prostoru, tak i tlakové ztráty v 
mezitrubkovém prostoru. 
 
Tlaková ztráta se stanoví pomocí zákona o zachování energie – Bernoulliovy rovnice, 
kde platí mezi dvěma kontrolovanými průřezy vztah 
 
∆+ = + + ρ  ∙ e  

2 + ℎ ∙ ρ  ∙  = + +
ρ ∙ e2 + ℎ ∙ ρ ∙  + ∆+, [$] 
 ∆+, = + − + + ρ  ∙ e  2 − ρ ∙ e2 + 9ℎ ∙ ρ  − ℎ ∙ ρ: ∙  [$] 
 
kde ∆pz-tlaková ztráta mezi kontrolovanými prostory [Pa] 
 p1-tlak v místě prvního kontrolovaného průřezu [Pa] 
 p2- tlak v místě druhého kontrolovaného průřezu [Pa] 
 ρ11-hustova v místě prvního kontrolovaného průřezu [kg/m3] 
 ρ22-hustova v místě druhého kontrolovaného průřezu [kg/m3] 
 w11-rychlost proudění v místě prvního kontrolovaného průřezu [m/s] 
 w22-rychlost proudění v místě druhého kontrolovaného průřezu [m/s] 
 h1-výška v místě prvního kontrolovaného průřezu [m] 
 h2-výška v místě druhého kontrolovaného průřezu [m]. 
 
 Člen + − + představuje podstatnou část tlakových ztrát u výměníku. Člen yρ~~∙~~ − ρ∙ z nabývá na významu pouze při velkých změnách hustoty ρ a člen 9ℎ ∙ ρ  − ℎ ∙ ρ: ∙   pouze při větším rozdílu výšek h1 a h2, což platí pouze pro stojaté 
výměníky. Z toho vyplývá, že členy yρ~~∙~~ − ρ∙ z a 9ℎ ∙ ρ  − ℎ ∙ ρ: ∙  lze 
zanedbat. 
 
4.2.1. Tlaková ztráta v trubkovém prostoru [6] 
Při výpočtu tlakové ztráty se použije následující zjednodušení 
• Je uvažováno pouze jednorozměrné proudění 
• Trubky výměníku jsou identické 
• Na vstupu do jednotlivých trubek je totožná teplota i tlak plynu 
• Na výstupu z výměníku je tlak p1-∆p, kde ∆p je tlaková ztráta 
 
Tlaková ztráta se vypočítá jako součet tlakové ztráty způsobené třením a tlakové ztráty 
způsobené místními odpory 
 ∆+, = ∆+"ř + ∆+7 [$] 
 
kde ∆ptř2-tlakové ztráty třením v trubkovém prostoru [Pa] 
 ∆pm2-tlakové ztráty místní v trubkovém prostoru [Pa]. 
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Jako tlakové ztráty se u výměníků nezapočítávají ztráty na vstupním a výstupním hrdle, 
protože velikost hrdel se volí podle velikosti potrubí a ztráty v hrdlech se proto přidávají do 
ztrát v potrubí. 
 
Tlaková ztráta třením 
 
Tlaková ztráta třením je funkcí 
 
• Velikosti Reynoldsova čísla Re 
• Drsnosti vnitřních stěn trubek 
• Geometrii 
∆+"ř = λ"ř ∙ e
 ∙ ρ2 ∙   [$] 
 
kde λtř2-součinitel tření pro vnitřní prostor trubek [-] 
 z1-součinitel, který je dán vztahem [-] 
  = "g  [−] 
kde lt-délka trubek [m]. 
 
Pro součinitel tření v turbulentní oblasti platí vztah [6] 
 
λ"ř = 8  1ij  + 1 +  W ⁄ 
  ⁄  [−] 
 
kde x9,x10-substituční faktory 
 
 = 2,457 ∙ ln  1y 7ijzW, + 0,27 ∙ E
 X
[−]  
  W = 37530ij    [−] 
 
kde kr2-relativní drsnost stěny trubky 
  E = g  [−] 
 
kde k- střední absolutní drsnost stěny trubky [m] 
 k=0,00001 m   [7]. 
 
Tlaková ztráta místních odporů 
 
U výměníků tvoří místní tlakové ztráty vstup a výstup pracovní látky z trubek trubkového 
svazku.  
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Pro místní ztráty platí: 
∆+7 = ξ ∙ ρ ∙ e

2  [$] 
kde ξ2-ztrátový součinitel místního odporu pro vstup a výstup z trubek  trub.  svazku [-] 


















































0 0 0 0 0 0 0 0 0 
20 0,001046 5,790E+19 665 0,0271 104,04 233 116 349 
40 0,002091 3,095E+19 665 0,0293 208,08 2015 463 2478 
60 0,003137 1,857E+19 665 0,0312 312,12 7250 1042 8292 
80 0,004182 1,203E+19 665 0,0330 416,16 18144 1852 19996 
100 0,005228 8,233E+18 665 0,0346 520,20 37157 2893 40051 
120 0,006274 5,875E+18 665 0,0361 624,24 66975 4166 71141 
140 0,007319 4,3312E+18 665 0,0375 728,28 110486 5670 116156 
160 0,008365 3,2778E+18 665 0,0388 832,32 170769 7406 178175 
180 0,009410 2,5352E+18 665 0,0400 936,36 251080 9374 260454 
200 0,010456 1,9968E+18 665 0,0413 1040,40 354849 11572 366421 
220 0,011502 1,5975E+18 665 0,0424 1144,44 485663 14003 499665 
240 0,012547 1,2952E+18 665 0,0436 1248,48 647269 16664 663933 
260 0,013593 1,0626E+18 665 0,0446 1352,52 843567 19557 863124 
280 0,014638 8,8081E+17 665 0,0457 1456,56 1078600 22682 1101282 
Tab. 4.6 Závislost tlakové ztráty třením ∆ptř2, tlakové ztráty místních odporů ∆pm2  a tlakové ztráty v trubkovém 
systému ∆pz2   na rychlosti helia w2 v  trubkovém prostoru 
 
Obr. 4.7 Závislost tlakové ztráty třením ptř2, tlakové ztráty místních odporů pm2  a tlakové ztráty v trubkovém 
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4.2.2. Tlaková ztráta v mezi trubkovém prostoru [6] 
Tlaková ztráta na straně mezi trubkového prostoru jsou místní odpory  pouze na vstupu a 
výstupu z mezi trubkového systému. Platí tedy jako uvnitř trubek, tzn. tyto ztráty se 
započítávají do tlakových ztrát potrubí. Tlakové ztráty v mezi trubkovém prostoru budou 
rovny tlakovým ztrátám způsobených třením. Pak platí  
 ∆+, = ∆+"ř  [$] 
 
kde ∆ptř1-tlakové ztráty třením v mezi trubkovém prostoru [Pa]. 
  
Tlaková ztráta třením 
 
Tlaková ztráta třením je funkcí 
 
• Velikosti Reynoldsova čísla Re 
• Drsnosti stěn trubek 
• Geometrii 
∆+"ř = λ"ř ∙ e 
 ∙ ρ 2 ∙   [$] 
 
kde λtř1-součinitel tření v mezi trubkovém prostoru [-] 
 z1-součinitel, který je dán vztahem [-] 
  = "gk  [−] 
kde lt-délka trubek [m]. 
 
Pro součinitele tření v turbulentní oblasti platí vztah [6] 
 
λ"ř = 8  1ij   + 1 +  W ⁄ 
  ⁄  [−] 
 
kde x9,x10-substituční faktory 
 
 = 2,457 ∙ ln  1y 7ij zW, + 0,27 ∙ E 
 X
[−]  
  W = 37530ij    [−] 
 
kde kr1-relativní drsnost stěny trubky E = gk  [−] 
kde k- střední absolutní drsnost stěny trubky [m] 
 k=0,00001 m   [7]. 
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0 0 0 0 0 0 0 0 
10 0,00025 9,07E+19 2545 0,026 25 6 6 
20 0,00048 7,49E+19 2839 0,026 48 41 41 
28 0,00070 6,25E+19 3512 0,027 70 129 129 
36 0,00092 5,28E+19 4477 0,027 91 284 284 
44 0,00113 4,53E+19 5772 0,028 112 514 514 
51 0,00132 3,92E+19 7474 0,028 132 826 826 
57 0,00152 3,44E+19 9687 0,029 151 1220 1220 
63 0,00170 3,04E+19 12545 0,029 169 1696 1696 
68 0,00188 2,71E+19 16218 0,030 187 2248 2248 
73 0,00205 2,44E+19 20916 0,030 204 2874 2874 
78 0,00222 2,21E+19 26902 0,031 221 3567 3567 
83 0,00238 2,01E+19 34500 0,031 237 4321 4321 
87 0,00254 1,83E+19 44110 0,031 253 5130 5130 
91 0,00269 1,69E+19 56223 0,032 268 5987 5987 
 
Tab. 4.7 Závislost tlakové ztráty v mezi  trubkovém prostoru  pz1   na rychlosti helia w1 v mezi tr. prostoru 
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4.3. Zhodnocení optimalizace 
Výsledkem této optimalizace je určení kompromisu mezi součinitelem prostupu tepla k 
a celkové tlakové ztráty ∆pz. Jako omezující parametr je zvolena maximální tlaková ztráta 
regeneračního výměníku a to 5 % z tlaku v části oběhu s nižším tlakem p1. Hodnota 5 % byla 




Výpočet dovolené tlakové ztráty: 
 
∆+, = + . 0,05 = 3.0,05 = 0,15 + = 150 $ = 150000 $ 
 
Hodnoty součinitele prostupu tepla k a tlakové ztráty ∆pz v závislosti na rychlosti hélia uvnitř 



















0 0 0 
20 31 349 
40 60 2478 
60 86 8292 
80 112 19996 
100 135 40051 
120 158 71141 
140 178 116156 
160 198 178175 
180 216 260454 
200 234 366421 
220 250 499665 
240 265 663933 
260 280 863124 
280 294 1101282 
 
Tab. 4.8 Hodnoty součinitele prostupu tepla k a tlakové ztráty ∆pz v závislosti na rychlosti hélia uvnitř trubek w2 
 
 
Z obr. 4.9 lze vidět, že pro dovolenou tlakovou ztrátu 150 kPa lze připustit maximální 
rychlost v potrubí přibližně 155 m/s. Při této rychlosti bude dosáhnut součinitel prostupu 
tepla 185 W/m2K. 
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Obr. 4.9 Závislost součinitele prostupu tepla k a tlakové ztráty ∆pz  na rychlosti hélia uvnitř trubek w2 a 
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5. Rozměrová a hmotnostní bilance regeneračního výměníku 
V této části diplomové práce se jedná o návrh rozměrů a výpočet hmotnosti 
regeneračního výměníku. Tyto dva parametry pak dále udávají cenu výměníku. Hmotnostní a 
rozměrové bilance byly napočítány pro stupeň regenerace ηreg=0,8 a stupeň regenerace 
ηreg=0,9. V této části je i snaha o optimalizaci více parametrů, jelikož v druhé části je 
optimalizace provedena jen vůči rychlosti plynu uvnitř trubek w2. Touto optimalizací se 
myslí snaha zvolit průměry a počty trubek tak, aby nedošlo k velkým tlakovým ztrátám a aby 
výměník nebyl příliš velký. 
Některé parametry jako jsou teploty T3 a T1, hmotnostní průtok 8> , tlaky p1 a p2, 
materiál trubek pro výpočet hmotnostní a rozměrové bilance jsou voleny jak v přecházejících 
kapitolách. 
Pro účely návrhu regeneračního výměníku byl vyvinut jednoúčelový software. Software 
využívá základních výpočtových rovnic pro odhad rozměru a hmotnosti výměníku tepla na 
základě vypočtené velikosti teplosměnné plochy.  
Zvolené a zadané parametry pro hmotnostní a rozměrovou bilanci regeneračního výměníku:  
  
Poměrné stlačeni    ε =2,5 [-] 
 Teplota v bodě T3    = 800[°C] 
Teplota v bodě T1    = 45 [°C] 
Poměr teplot T3/T1   τ = 3.37 [-] 
 Tlak před kompresí (v bodě 1 a 4) + =3 [MPa] 
 Tlak za kompresí (v bodě 2 a 3) + =7,5 [MPa] 
 Hmotnostní průtok    8> = 158,9 [kg/s] 
 Materiál trubek:    17 246 [-] 
 Rozměr teplosměnných trubek:  12 x 1,2 [mm] 
Počet teplosměnných trubek:  2977 [-] 
Mezera mezi trubkami:   6 [mm] 
 
Rozdíl stupňů regenerace ηreg=0,8 a ηreg=0,9 byl zvolen, protože při přibližování se ke stupni 
regenerace  ηreg=1 se bude nesmírně zvětšovat teplosměnná plocha výměníku a tím pádem i 
cena výměníku a dále tak poroste i tlaková ztráta výměníku. Proti těmto parametrům jde zase 
účinnost oběhu, která opět se stupněm regenerace roste (viz. kapitola 2).   
 
 
5.1.  R a H bilance reg. výměníku pro stupeň regenerace ηreg=0,8 
Pro zvolené a zadané parametry pro výpočet výměníku se stupněm regenerace ηreg=0,8 
byly získány následující hodnoty: 
 
Teplota látky na vstupu mezi trubkami: 510,2 °C 
Teplota látky na výstupu mezi trubkami: 273,2 °C 
Teplota látky na vstupu v trubkách: 213,6 °C 
Teplota látky na výstupu z trubek: 450,9 °C 
Střední logaritmický teplotní spád: 59,3 °C 
Tepelný výkon výměníku: 65 290,4 kW 
Stupeň regenerace: 80,1 % 
Nedohřev teplonositele: 59,3 °C 
Délka trubkového svazku: 9,36 m 
Střední rychlost proudění mezi trubkami:   49,1 m/s 
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Střední rychlost proudění v trubkách:   41,8 m/s 
Tlaková ztráta mezi trubkami: 0,045 MPa 
Tlaková ztráta v trubkách: 0,147 MPa 
 
Odhadovaná hmotnost výměníku: 66 189 kg 
Výkon na jednotku hmotnosti: 0,99 kW/kg 
Rozměr pláště výměníku D/s: 1 504/175,8 mm/mm 
 
 
5.2. R a H bilance reg. výměníku pro stupeň regenerace ηreg=0,9 
Stejně jako v bodě 5.1 se zde počítá pomocí softwaru regenerační výměník se stupněm 
regenerace ηreg=0,9. 
 
Hodnoty získané z výpočtu regeneračního výměníku se stupněm regenerace ηreg=0,9   
 
Teplota látky na vstupu mezi trubkami: 510,2 °C 
Teplota látky na výstupu mezi trubkami: 244,7 °C 
Teplota látky na vstupu v trubkách: 213,6 °C 
Teplota látky na výstupu z trubek: 480,5 °C 
Střední logaritmický teplotní spád: 29,7 °C 
Tepelný výkon výměníku: 73 451,7 kW 
Stupeň regenerace: 90,0 % 
Nedohřev teplonositele: 29,7 °C 
Délka trubkového svazku: 20,96 m 
Střední rychlost proudění mezi trubkami:   48,1 m/s 
Střední rychlost proudění v trubkách:   42,9 m/s 
Tlaková ztráta mezi trubkami: 0,097 MPa 
Tlaková ztráta v trubkách: 0,340 MPa 
 
Odhadovaná hmotnost výměníku: 144 162 kg 
Výkon na jednotku hmotnosti: 0,51 kW/kg 
Rozměr pláště výměníku D/s: 1 504/175,8 mm/mm 
 
 
5.3. Zhodnocení hmotnostní a rozměrové bilance 
Jako základní srovnávací parametry pro regenerační výměník je dosažitelná účinnost ηt pro 
cyklus s tímto výměníkem, tlaková ztráta v regeneračním výměníku ∆pZ, rozměry výměníku, 
které jsou charakterizovány délkou výměníku, předpokládaná hmotnost a výkon na jednotku 
hmotnosti. Srovnání regeneračních výměníku znázorňuje tab. 5.1. Na obr. 5.1 lze vidět 
poměrné zvětšení/zmenšení veličin pro regenerační výměníky se stupněm regenerace 
ηreg=0,8 a ηreg=0,9. U tohoto srovnání lze vidět, že zvětšení účinnosti o 4 %, pro stupeň 
regenerace ηreg=0,9 je na úkor více než dvojnásobnému zvětšení hmotnosti výměníku a tím i 
více než dvojnásobnému zvětšení délky výměníku. Zároveň dochází ke čtyři krát větší 
tlakové ztrátě v regeneračním výměníku. Z těchto zjištěných poznatku bych stanovil 
optimální stupeň regenerace někde mezi hodnotami ηreg=0,8 a ηreg=0,9. Přesné stanovení by 
určila až ekonomická optimalizace, která by zjistila do jaké úrovně se vyplatí zvyšovat 
účinnost cyklu. 
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0,8 39 % 
0,9 44 % 
Tab. 5.1 Srovnání regenera


























0,045 0,147 0,192 9,36 
0,097 0,34 0,437 20,96 
 
čních výměníků se stupněm regenerace ηreg=0,8 a 


























66 189 0,99 
144 162 0,51 
ηreg=0,9  
 
ηreg=0,8 a ηreg=0,9 
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Cílem této diplomové práce je stanovení dosažitelných účinností uzavřeného Braytnova 
cyklu. Dále pak optimalizace tlakových ztrát v regeneračním výměníku, hmotnostní a 
rozměrová bilance regeneračního výměníku.  
Při zjištění dosažitelných technicky proveditelných účinností se jednoznačně na zvýšení 
účinnosti projevuje zavedení regenerace. Cyklus bez regenerace dosahuje technicky 
proveditelné účinnosti pouze okolo 28 %.  Tak nízká účinnost by nezaručovala 
konkurenceschopnost cyklu. Z tohoto důvodu je účelné zavedení regenerace, která zvyšuje 
technicky proveditelnou účinnost, při stupni regenerace 0,9, až na hodnoty 41 %. Další 
zvýšení účinnosti nastane po přidání dělené komprese do oběhu. Po tomto přidání se účinnost 
zvýší až na hodnotu 44 %, při stupni regenerace 0,9.  
Při optimalizaci tlakové ztráty regeneračního výměníku jako funkci rychlosti proudění 
v trubkách byl omezující parametr zvolen maximální tlaková ztráta regeneračního výměníku 
a to 5 % z tlaku v části oběhu s nižším tlakem (p1=3Mpa). Při této volené tlakové ztrátě může 
hélium v potrubí dosahovat maximální rychlosti 150 m/s.  
Při hmotnostní a rozměrové bilanci byly srovnány dvě varianty návrhu regeneračního 
výměníku a to varianta se stupněm regenerace 0,8 a 0,9. Ukazuje se, že navýšení stupně 
regenerace z 0,8 na 0,9 zvýší účinnost o 4 %. Toto zvýšení účinnosti je na úkor více než 
dvojnásobnému zvětšení hmotnosti regeneračního výměníku a dvojnásobné zvětšení délky 
výměníku. Zároveň dojde k čtyřnásobnému nárůstu tlakové ztráty v regeneračním výměníku. 
Zvýšení hmotnosti výměníku znamená nárůst investičních nákladů. Zvýšení tlakové ztráty 
znamená navýšení provozních nákladů. Až na základě ekonomické kalkulace by se 
prokázalo, do jaké úrovně je ekonomické zvyšovat účinnost cyklu.     
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8. Seznam použitých zkratek a symbolů 
Značka  Jednotka  Význam  
 
   [J/kg]  užitečná práce oběhu 
  [J/kg]  kompresní práce 
  [J/kg]  expanzní práce 
 cp [J/kg.K]  měrná tepelná kapacita při stálém tlaku 
 d1 [m]   vnitřní průměr pláště výměníku 
 d2 [m]   vnitřní průměr trubek 
 dh1 [m]   hydraulický průměr v mezi trubkovém prostoru 
 dh2 [m]   hydraulický průměr uvnitř trubek 
 D2 [m]   vnější průměr vnitřních trubek 
 q2,3 [J/kg]  přivedené teplo 
 k [W/m2.K]  součinitel prostupu tepla 
 k [m]   střední absolutní drsnost trubky 
 kr1 [-]   relativní drsnost stěny trubky v mezi tr. prostoru 
 kr2 [-]   relativní drsnost stěny uvnitř trubky 
 lt [m]   délka trubek 
 8>  [kg/s]  hmotnostní průtok helia 
 nt [-]   počet trubek 
 Nu1 [-]   Nusseltovo číslo v mezi trubkovém prostoru 
 Nu2 [-]   Nusseltovo číslo uvnitř trubek 
 O1 [m]   obvod smáčené plochy  mezitrubkového prostoru 
 O2 [m]   obvod smáčené plochy v trubkách 
 p1 [Pa]   tlak v bodě 1 
 + V [Pa]   tlak v bodě 1N 
 + U [Pa]   tlak v bodě 1V 
 p2 [Pa]   tlak v bodě 2 
 +V [Pa]   tlak v bodě 2N 
 +U [Pa]   tlak v bodě 2V 
 p3 [Pa]   tlak v bodě 3 
 p4 [Pa]   tlak v bodě 4 
 p [Pa]   tlak v bodě 1 
 Pe [W]   výkon 
 Pe’ [J/kg]  měrný výkon 
 Pel [W]   elektrický výkon 
 PK [W]   výkon kompresoru 
 PT [W]   výkon turbíny 
 Pr1 [-]   Pradtlovo číslo v mezi trubkovém prostoru 
 Pr2 [-]   Pradtlovo číslo uvnitř trubek 
 Re1 [-]   Reynoldsovo číslo  v mezi trubkovém prostoru 
 qpřivedené [J/kg]  měrné teplo do oběhu přivedené 
 qodvedené [J/kg]  měrné teplo z oběhu odvedené 
 Qpřivedené [W]   přivedený výkon ve formě tepla 
 Re2 [-]   Reynoldsovo číslo uvnitř trubek 
 sRtr [m]   výpočtová tloušťka stěny trubky  
 str [m]   tloušťka stěny trubky  
 S1 [m2]   průtočná plocha v mezi trubkovém prostoru 
 S2 [m2]   průtočná plocha uvnitř trubek 
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 SV [m2]   výpočtová plocha na metr délky 
 t1 [°C]   teplota v bodě 1 
 t1
N
 [°C]   teplota v bodě 1N 
 t1
V
 [°C]   teplota v bodě 1V 
 t2 [°C]   teplota v bodě 2 
 t2‘ [°C]   teplota v bodě 2‘ 
 t2
N
 [°C]   teplota v bodě 2N 
 t2
V
 [°C]   teplota v bodě 2V 
 t3 [°C]   teplota v bodě 3 
 t4 [°C]   teplota v bodě 4 
 t4‘ [°C]   teplota v bodě 4‘ 
 T1 [K]   teplota v bodě 1 
 T1N [K]   teplota v bodě 1N 
 T1V [K]   teplota v bodě 1V 
 T2 [K]   teplota v bodě 2 
 T2’ [K]   teplota v bodě 2’ 
 T2N [K]   teplota v bodě 2N 
 T2V [K]   teplota v bodě 2V 
 T3 [K]   teplota v bodě 3 
 T4 [K]   teplota v bodě 4 
 T4’ [K]   teplota v bodě 4‘ 
 w1 [m/s]  rychlost proudění v mezi trubkovém prostoru  
 w2 [m/s]  rychlost proudění v trubkách 
 x9 [-]   substituční faktor 
 x10 [-]   substituční faktor 
 z1 [-]   součinitel dán vztahem  = " gk ⁄  (mezi tr.) 
 z1 [-]   součinitel dán vztahem  = " g⁄  (uvnitř tr.) 
  
 α1 [W/m2.K]  součinitel přestupu tepla v mezi trub. prostoru  
 α2 [W/m2.K]  součinitel přestupu tepla uvnitř trubek 
 ∆iK [J/kg]  změna měrné entalpie na kompresoru 
 ∆iT [J/kg]  změna měrné entalpie na turbíně 
 ∆pm2 [Pa]   tlaková ztráta místní uvnitř trubek 
 ∆ptř1 [Pa]   tlaková ztráta třením v mezi trubkovém prostoru 
 ∆ptř2 [Pa]   tlaková ztráta třením uvnitř trubek 
 ∆pz [Pa]   tlaková ztráta regeneračního výměníku 
 ∆pz1 [Pa]   tlaková ztráta v mezi trubkovém prostoru 
 ∆pz2 [Pa]   tlaková ztráta uvnitř trubek 
 ∆pzD [Pa]   dovolená tlaková ztráta regeneračního výměníku 
 ∆T4,2’ [°C]   rozdíl teplotT4 a T2’ 
 ∆T4’,2v [°C]   rozdíl teplotT4’ a U  
 ∆Tln [°C]   střední logaritmický teplotní spád 
 ε [-]     tlakový poměr 
 εV [-]     poměrné stlačení  nízkotlaké části kompresoru 
 εU  [-]     poměrné stlačení  vysokotlaké části kompresoru 
 ηreg [-]   stupeň regenerace 
 η1 [Pa.s]  dynamická viskozita helia v mezi trub.  prostoru  
 η2 [Pa.s]  dynamická viskozita helia uvnitř trubek  
 ηt [-]   termická účinnost  
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 ηtC [-]   termická účinnost Carnotova cyklu  
 η,  [-]   izoentropická účinnost kompresoru 
 η,V [-]   izoentropická účin. nízkotlaké části kompresoru 
 η,U [-]   izoentropická účin. vysokotlaké části kompresoru 
 η,  [-]   izoentropická účinnost turbíny 
 κ [-]   izoentropický exponent 
 λ [W/m.K]  součinitel tepelné vodivosti materiálu trubek 
 λ1 [W/m.K]  souč. tepelné vodivosti helia v mezitrub. prostoru 
 λ2 [W/m.K]  součinitel tepelné vodivosti helia uvnitř trubek 
 λtř1 [-]   součinitel tření v mezi trubkovém prostoru 
 λtř2 [-]   součinitel tření uvnitř trubek 
 ν1 [m2/s]  kinematická visk. helia v mezi tr. prostoru 
 ν2 [m2/s]  kinematická viskozita helia uvnitř trubek 
 ρ1 [kg/m3]  střední hustota helia v mezi trubkovém prostoru   
 ρ2 [kg/m3]  střední hustota helia uvnitř trubek   
 σ [MPa]  dovolené napětí u trubek (ČSN 690010 část 4.2) 
 τ [-]   poměr teplot 
 ξ2 [-]   ztrátový součinitel místního odporu pro vstup a       
     výstup z trubek trubkového svazku 
 
